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〔論 文〕
高過給・多量EGRディーゼルエンジンにおける
排気エネルギの有効エネルギ解析
山口 卓也＊1，松村 光晃＊1
Availability Analysis of Waste Heat from Exhaust Gas in the High EGR Rate
and High Boosted Diesel Engine
Takuya YAMAGUCHI＊1and Mitsuteru MATUSMURA＊1
Abstract
In heavy duty diesel engine, waste heat recovery has attracted much attention as one of technologies to improve
fuel economy further. In this study, availability of waste heat from the heavy duty diesel engine which is applied
HPL-EGR system and LPL-EGR system was evaluated based on second law of thermodynamics. And then, the
maximum potential of waste heat recovery for brake thermal efficiency is estimated in each single-stage turbocharging
system and second-stage turbocharging system. As a result of estimation, the maximum brake thermal efficiency by
waste heat recovery is 54.8% and 52.2% in second-stage turbocharging system.
Key Words：heat engine, compression ignition engine, efficiency, fuel economy
1．はじめに
ディーゼルエンジンは熱効率が高く CO2の排出が少ない内燃機関である．近年，ディーゼルエンジンは地球温暖化の
抑制およびエネルギーセキュリティーの観点から更なる燃料消費の改善が強く求められている．ディーゼルエンジンの
更なる燃料消費の改善策として，エンジンのダウンサイジング・ダウンスピーディングなどのエンジン本体の高効率化
に加えて，排熱エネルギの回生技術が注目され，メーカー，研究機関や大学などで盛んに研究されている（1）～（7）．
近年，大型ディーゼルエンジンは機械損失の少ない低速域における高 BMEP 化を実現するために，従来の単段過給
システムに小型過給機を追加した2段過給システムの採用が試みられている（6）～（7）．また，燃費低減と NOx の低減を両
立させるために，ハイプレッシャループ EGR システム（以下 HPL-EGR システム）およびロープレッシャループ EGR
システム（以下 LPL-EGR システム）の組み合わせが研究されている（8）～（9）．エンジンからの排熱エネルギは過給システ
ムおよび EGR システムにより異なり，排熱エネルギ回生のポテンシャルも過給システムおよび EGR システムにより
変化することが予測される．本研究は，HPL-EGR システムおよび LPL-EGR システムを採用した2段過給システムお
よび従来の単段過給システムの大型ディーゼルエンジンからの排熱エネルギを熱力学の第2法則に基づいて有効エネル
ギ解析を行い，大型ディーゼルエンジンの排熱回生による熱効率改善の最大ポテンシャルを評価する．
2．実験装置
2・1 研究用多気筒エンジン
実験に使用したエンジンの諸元を表1に示す．エンジンは最高噴射圧力220MPa 仕様のコモンレール式燃料噴射装置
を搭載した排気量10．52L の直列6気筒エンジンである．図1は単段過給システム仕様のエンジン概略図，また，図2
は2段過給システム仕様のエンジン概略図である．単段過給システムおよび2段過給システムは，HPL-EGR システム
と LPL-EGR システムを組み合わせたデュアルループ EGR システムを採用している．図2に示す2段過給システムは，
2つの過給器を直列に配置している．容量の小さい高圧段過給器（以下 HP-T/C）は排気上流に設置され，容量の大き
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Table 1 Engine specifications
Fig.1 Schematic of engine system
(Single-stage turbocharging)
Fig.2 Schematic of engine system
(Second-stage turbocharging)
い低圧段過給器（以下 LP-T/C）は排気下流に設置している．HP-T/C と LP-T/C は，ともに無段階式可変容量式ター
ビン（VGT）仕様である．また過給されたガスが高温になることが予測されるため，高圧段および低圧段の各コンプ
レッサの下流にインタークーラが装着されている．さらに HP-T/C のコンプレッサ側とタービン側にそれぞれバイパ
ス経路を設け，バルブにより高圧段コンプレッサおよび高圧段タービンをバイパスさせ，LP-T/C のみで運転が可能な
システムとなっている．
2・2 動力・燃費・排出ガス測定装置
本実験のエンジンの動力性能は，東洋電機製の低慣性ダイナモメータを使用し計測した．燃料流量は，容積式燃料流
量計（小野測器製）で計測した．排気ガス分析は，CO，CO2は NDIR，NOx は CLD，HC は FID を用いた．スモーク
は司測定研 GSM‐10を使用した．
2・3 供試燃料と潤滑油
供試燃料は低硫黄分の軽油（JIS2号，S 分5ppm)を使用した．セタン価は57．4である．低位発熱量などの燃料の性
状を表2に示す．また，潤滑油は低サルファエンジンオイル（SAE10W30）を使用した．
3．実験条件
デュアルループ EGR システムを採用した単段過給システムおよび2段過給システムにおける排熱エネルギの評価は
機関速度 Ne＝600～2000rpm の全負荷条件で実施した．単段過給システムおよび2段過給システムの各機関速度にお
ける全負荷の BMEP，過給圧および EGR 率の実験条件を表3に示す．
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Table 2 Fuel properties for test Table 3 Experimental conditions at full load operation
4．実験結果
4・1 過給システムによる過給圧とEGRの違い
図3は全負荷条件における2段過給システムおよび単段過給システムの機関速度に対する過給と BMEP の変化を示
す．過給圧は2段過給システムにすることで，単段過給システムと比較し低速域から中速域にかけて大幅に増加してい
る．2段過給システムの全負荷は，低速域から中速域にかけての過給圧の増加により，単段過給システムよりも拡大し
ており，特に低速域における全負荷の拡大が顕著である．
図4は機関速度に対する EGR 率の変化と HPL-EGR 比率の変化を示す．HPL-EGR 比率とは，総 EGR 量に対する LPL
-EGR 量の比率と定義し，式⑴により求めている（9）．
HPL-EGR 量
HPL-EGR 比率＝ ⑴
LPL-EGR 量＋HPL-EGR 量
2段過給システムの EGR 率は，低速域から中速域にかけて20～27％である．低速域から中速域にかけて，2段過給
システムの全負荷は単段過給システムの全負荷よりも拡大すると同時に過給圧も高めているため，単段過給システムと
ほぼ同等の EGR 率を維持することができている．中速域から高速域にかけて，2段過給システムの EGR 率は単段過
給システムの EGR 率よりもやや低くなっている．
HPL-EGR 比率は単段過給システムと2段過給システムで異なっている．2段過給システムの HPL-EGR 比率は，Ne
＝800rpm を除き単段過給システムの HPL-EGR 比率よりも高くなっている．このため，2段過給システムではシリン
ダー内に流入する総 EGR ガス量の40～90％が HPL-EGR システムを経由したガスである．2段過給システムは，低速
域における過給圧の向上を狙い容量の小さい HP-T/C を排気上流に設置している．これにより，2段過給システムの
排気圧力が高まり HPL-EGR システムから EGR ガスを導入しやすい条件になっている．一方この条件において，LPL-
EGR システムからの EGR ガス量を増大させ HPL-EGR 比率を低下させようと場合，排気圧力が過度に上昇しポンピン
グロスが増加する．これらのことから，2段過給システムの HPL-EGR 比率は単段過給システムの HPL-EGR 比率より
Fig.3 BMEP and boost pressure with engine speed Fig.4 EGR rate and fraction of HPL-EGR with engine speed
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Fig.5 Heat balance at Ne=1000 rpm
も高くなっている．
4・2 エンジンのヒートバランス解析
図5は Ne＝1000rpm の全負荷における2段過給システムと単段過システムのヒートバランスである．単段過給シス
テムの全負荷は BMEP＝2．08MPa，2段過給システムの全負荷は BMEP＝2．42MPa である．ここで示すヒートバラン
スは熱力学の第1法則に基づき鶴島らにより提案された手法（5）により算出した．2段過給システムは単段過給システム
と比べ高過給化・高 BMEP 化しているが，排気損失は38．2％であり，単段過給システムの排気損失37．5％と同等であ
る．単段過給システムと2段過給システムは，過給圧と全負荷に違いがあるものの排気ガスとして大気に捨てているエ
ネルギの割合は同レベルであり，両システムともにエンジンの有効仕事とほぼ同等のエネルギを排気損失として大気に
放出していることを示している．
5．排熱エネルギの有効エネルギ解析
デュアルループ EGR システムを採用したディーゼルエンジンは，排気タービン出口における排気ガスからの排熱エ
ネルギ回生に加えて，HPL-EGR システムおよび LPL-EGR システムに設置された EGR クーラに捨てられる排熱エネル
ギからも回生が可能である．
ここでは，排気タービン出口において排気ガスが有する排熱量と HPL-EGR クーラおよび LPL-EGR クーラに捨てら
れる排熱量を求める．また，排気タービン出口において排気ガスが有する排熱量，HPL-EGR クーラおよび LPL-EGR
クーラに捨てられる排熱量の有効エネルギを熱力学の第2法則に基づき評価する．
5・1 排気タービン出口における排気ガスの有効エネルギ
排気タービンを通過した排気ガスは，排気タービン出口直後に設置した熱交換器に流入し，そこで排熱されると想定
する．熱交換器に流入した排気ガスは熱交換器出口において423．15K（150℃）になるまで排熱するものとする．
図6は単段過給システムと2段過給システムにおける，機関速度に対する排気タービンを通過した排気ガスから熱交
換器への排熱量と排熱量の有効エネルギである．排気ガスからの有効エネルギは式⑵，式⑶および式⑷から求めた（10）．
ここで，は排気ガスの質量流量［kg/s］，は標準温度298．15K（25℃）である．熱交換器出口は	＝423．15K（150℃）
である．排気ガスの定圧比熱
［kJ/kg・K］は排気ガス温度と排気ガスの組成より算出した（11）．

     ⑵
	
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Fig.6 Waste heat and availability at turbine outlet
with engine speed
Fig.7 Turbine inlet temperature and turbine outlet
temperature with engine speed
 ⑷
また，図7は単段過給システムと2段過給システムの排気タービン入口温度と排気タービン出口温度である．熱交換
器に捨てられる排気ガスからの排熱は，機関速度の増加にしたがって増大する．Ne＝2000rpm の最高回転数の条件で
の排熱量は，単段過給システムの場合192．6kW，2段過給システムの場合180．3kW である．機関速度 Ne＝800～1400
rpm にかけて，排気ガスからの排熱およびその有効エネルギは単段過給システムと2段過給システムともほぼ同等で
ある．この回転数の領域で，2段過給システムの排気タービン出口温度は単段過給システムよりも20～70K ほど低いが，
2段過給システムは HPL-EGR 比率が単段過給システムよりも高く，排気タービンを通過する排気ガス量が多いため，
単段過給システムと2段過給システムの排気ガスからの排熱と有効エネルギはほぼ同等となっている．エンジンとして
の使用頻度の高い機関速度 Ne＝800～1400rpm の中速から低速にかけて，排気タービン出口において排気ガスから捨
てられる排熱の有効エネルギは15～52．7kW である．また，排気タービン出口における排気ガス温度は700～800K であ
る．
5・2 HPL-EGRクーラにおける排気ガスの有効エネルギ
図8は単段過給システムと2段過給システムにおける，機関速度に対する HPL-EGR クーラへの排熱量と排熱量の有
効エネルギである．HPL-EGR クーラにおける排気ガスの有効エネルギは式⑸，式⑹および式⑺から求めた（10）．ここで，
	
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［kJ/kg・K］は排気ガス温度と排気ガスの組成より算出した（11）．
また，図9は単段過給システムと2段過給システムの HPL-EGR クーラ入口温度と HPL-EGR クーラ出口温度である．
	
	
 	
 	
   ⑸
	
	
 	
 	
   ⑹
	
	
	
 ⑺
HPL-EGR クーラにおける排熱量は，ほぼすべての機関速度で単段過給システムよりも2段過給システムが多い．こ
のため，HPL-EGR クーラにおける有効エネルギは2段過給システムの方が単段過給システムよりも高い．Ne＝1000～
1400rpm の中速域で，2段過給システムの HPL-EGR における有効エネルギは10～18．5kW であり，単段過給システム
の有効エネルギより4．5～9．2kW 高い．2段過給システムの HPL-EGR 比率は，単段過給システムの HPL-EGR 比率よ
りも高く，HPL-EGR クーラを通過する排気ガス量が多いことから排熱量と有効エネルギが高くなっている．HPL-EGR
クーラ入口における排気ガス温度は，単段過給システムと2段過給システムともに同等である．また，Ne＝1000～1400
rpm の中速域において，HPL-EGR クーラ入口の排気ガス温度は排気タービン出口における排気ガス温度よりも90～120
K ほど高く，排気タービン出口における排気ガスよりも高い熱源である．
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Fig.8 Waste heat and availability at HPL-EGR cooler
with engine speed
Fig.9 HPL-EGR cooler inlet temperature and HPL-EGR
cooler outlet temperature with engine speed
5・3 LPL-EGRクーラにおける排気ガスの有効エネルギ
図10は単段過給システムと2段過給システムにおける，機関速度に対する HPL-EGR クーラへの排熱量と排熱量の有
効エネルギである．LPL-EGR クーラにおける排気ガスの有効エネルギは式⑻，式⑼および式⑽から求めた（10）．ここで，
は LPL-EGR ガスの質量流量［kg/s］，は標準温度298．15K（25℃）である．および	
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また，図11は単段過給システムと2段過給システムの LPL-EGR クーラ入口温度と LPL-EGR クーラ出口温度である．
2段過給システムの LPL-EGR クーラにおける排熱量は，HPL-EGR 率が高く LPL-EGR クーラを通過する排気ガス量
が少ないことから，単段過給システムよりも大幅に少ない．特に Ne＝1200rpm 以上における排熱量は極めて少ない．
このことから，2段過給システムの LPL-EGR クーラにおける有効エネルギは低速から高速にわたって少ないため，
LPL-EGR クーラにおける排熱は，排熱エネルギ回生の熱源として期待できない．一方，単段過給システムの LPL-EGR
クーラにおける有効エネルギは中速から高速にわたり3．1～6．2kW ほど存在し，排熱回生の熱源としての利用を見込む
Fig.10 Waste heat and availability at LPL-EGR cooler
with engine speed
Fig.11 LPL-EGR cooler inlet temperature and LPL-EGR
cooler outlet temperature with engine speed
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Fig.12 Total availability of waste heat from engine
ことができる．単段過給システムの LPL-EGR クーラ入口における排気ガス温度は340～650K であり，排気タービン出
口からの温度低下は100～200K ほどである．
6．排熱回生による正味熱効率改善の最大ポテンシャル
排気タービン出口，HPL-EGR クーラおよび LPL-EGR クーラにおける排気ガスからの排熱が，排熱エネルギ回生に
よりエンジンの熱効率を改善できる最大のポテンシャルをここでは評価する．
図12は単段過給システムおよび2段過給システムにおける，排気タービン出口，HPL-EGR クーラおよび HPL-EGR
クーラでの有効エネルギの総和である．Ne＝600～1400rpm の低速から中速域にかけて，排熱エネルギの有効エネルギ
の総和は2段過給システムと単段過給システムで顕著な差はなく，ほぼ同等である．Ne＝1600rpm 以上の高速域で，
単段過給システムの有効エネルギの総和が2段過給システムの総和よりも高くなっている．これは前節で述べたように
単段過給システムにおいて，排気タービン出口と LPL-EGR クーラにおける排熱量が2段過給システムよりも多いため
である．
図13と図14は単段過給システムおよび2段過給システムにおいて排熱回生により得られる最大の正味熱効率を示す．
ここでは，タービン出口，HPL-EGR クーラおよび LPL-EGR クーラにおける排熱の有効エネルギの全てが排熱回生さ
れ，機械的なエネルギもしくは電気的なエネルギに損失なく変換されて有効仕事を行ったと仮定している．正味熱効率
および排熱回生により得られる最大の正味熱効率は式⑾，式⑿および式⒀から求めた．ここではエンジンの正味出
力［kW］，は燃料質量流量［kg/s］，Hu は燃料の低位発熱量［kJ/kg］である．



⑾

	
	

⑿
	
	 ⒀
各機関速度における全負荷の正味熱効率は，単段過給システムおよび2段過給システムともに40％前後であり，単段
過給システムと2段過給システムの全負荷における正味熱効率はほぼ同等である．排熱回生による有効ネルギを考慮し
た最大の正味熱効率は，単段過給システムにおいて最大で54．8％（Ne＝1800rpm），2段過給システムにおいて最大で
52．2％（Ne＝1600rpm）まで達し，排熱回生による正味熱効率改善の最大ポテンシャルが約10％程度であること示唆
Fig.13 The maximum potential of brake thermal efficiency
by waste heat recovery
(Single-stage turbocharging)
Fig.14 The maximum potential of brake thermal efficiency
by waste heat recovery
(Second-stage turbocharging)
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している．
7．ま と め
単段過給システムおよび2段過給システムにおける排気エネルギの有効エネルギ解析より以下の結論を得た．
⑴ エンジンとしての使用頻度の高い機関速度 Ne＝800～1400rpm の中速から低速にかけて，排気タービン出口にお
ける排熱の有効エネルギは15～52．7kW である．また，排気タービン出口における排気ガス温度は700～800K である．
⑵ HPL-EGR クーラ入口の排気ガス温度は排気タービン出口における排気ガス温度よりも90～120K ほど高く，排気
タービン出口における排気ガスよりも高い熱源である．
⑶ 排気タービン出口，HPL-EGR クーラおよび HPL-EGR クーラにおける排気ガスの有効エネルギが機械的なエネル
ギもしくは電気的なエネルギに損失なく変換されて有効仕事を行ったと仮定した場合，単段過給システムにおける正
味熱効率は最大で54．8％まで改善される．また，2段過給システムにおいて正味熱効率は最大で52．2％まで改善する．
このことから，大型ディーゼルエンジンからの排熱エネルギ回生による正味熱効率を改善できる最大のポテンシャル
はおおよそ50～55％であることを示唆している．
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